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第 1 章  緒論 
 





















































図1-2 歯形の変遷の歴史  
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：質量， ：減衰， ：剛性， ：外力
( )tfxkxcxm =⋅+⋅+⋅ &&
( ) ( ) ( ) ( )tfcxxtkxxtcxm n =−⋅+⋅+⋅ ,, &&&
m c k ( )tf




歯車の非線形振動解析で考慮すべき事項を図 1-7 に示す． 
まず２枚噛合いと１枚噛合いが交互に繰り返されることによって生じる剛性変動を考慮
する必要がある．剛性変動が起こるメカニズムを図 1-8 に示す．図 1-8 は A1 歯と B1 歯，
A2 歯と B2 歯および A3 歯と B3 歯が噛合う時の剛性の時間変化を示すものである．図に示
すように，A1 歯と B1 歯が噛合っている途中から A2 歯と B2 歯が噛合い始めるため，２枚
噛合いと１枚噛合いが噛合い周期 で交互に繰り返される．噛合い周期 の逆数が噛合い
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側の入力回転数は 32rpm で，２段側の出力回転数は 1500rpm である．伝達馬力は 500kW
である．表 2-1 に歯車諸元を示す． 
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 2.2.1 １段内歯車の歯元曲げ応力計測 
















































































































図 2-9 に試験歯車装置の解析に用いたモード合成法の概要を示す．図 2-9 は１対の平行軸
歯車系を事例にモード合成法で軸系全体を解析する手順を説明したものである．   
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座標系 Oi-x iy iz i において，zi は軸方向に等しく，xi，yi は右手系を成すように任意に
選ぶ．座標系 Oi-x iy iz i を以降全体座標系と定義する．全体座標系で軸の運動方程式は次
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のように与えられる． 
iiiiiii fxKxCxM =++ &&&                                              
（i＝1，2，…，n） 
こで， 
K  C  ,,  ：質量，減衰及び剛性行列 
   
ド座標系に変換すれば軸の運動方程式は式(2-3)のように
                                        (2-2) 
[＼mi*＼] ＼ci*＼] ＼ki*＼]                            (2-3) 
（i＝1，2，…，n） 





 i ：変位及び外力ベクトル i f  x ,  





+*iq&& [ +*iq& [ *i*i fq =  
ここで， 
iΦ       ：モード行列 
 クトル 
Φ
fΦ=  ル 
          ○T   ：行列の転置を表す． 






          *iq ：モード座標ベ 
  [＼mi*＼] i
T
i MΦ=  ：モード質量行列 i
  [＼ci*＼]   ：モード減衰行列 ii
T
i CΦΦ=  
  [＼ki*＼]   ：モード剛性行列 ii
T
i K ΦΦ=





          ○*   ：モード変換後であるこ
2.3.1.2 噛合い対の運動方程式   
さいことが多く，部分構造合成法で精
いる． 
噛合い対の運動方程式は座標系 Oa-x ay az a で導く．座標系 Oa-x ay az a において，xa，za
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            (2-4) 
ここで， 
  ：局所座標系から見た駆動軸及び 
 被動軸の変位ベクトル 




























































a2a1 xx ,  
  









( )Δ/f で定義し， を静解析によ
り求める． は次式で与えられる． 




( ) ( )a2a1n xxKf −=Δ/
Δ/ ：噛合い伝達誤差ベクトル， 
歯
a2a1 xx −=Δ/  
部減衰 ( )tCn は次式で与える． 
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( ) ( )t
mm
mmtC nn ⋅+= 21

























































































21, r  ：駆動歯車，被gg


























列を とすれば および は次式で与えられる． 
                                                         (2-9) 
                                           (2-10) 















11111 pcba TTTTD =   





























                                                             (2-11) 




                                              (2-13) 




















111 baa xTx =   






















a TTT ==        
 ここで， 



























 j  ：駆動側回転方向が反時計回りなら 0，時計回りなら 1 
 
外歯車対の場合次式で与えられる． 







                                                (2-16) 
 ここで， 





















                                                              (2-17) 
            
 ここで， 
 ， ：歯車軸座標系から見た駆動軸及び被動軸の変位ベクトル 
 




























































111 cbb xTx =  
























































1 bb TT                        (2-21) 




                                                              (2-23) 




 および は内歯車対の場合，次式で与えられる． 
 ⎥⎢== 222 gbib TT          
⎥⎦⎢⎣ 100000 ⎥
⎥⎥⎢ 010000









b TTT ==  
変換行列 cT  
111 pcc xTx =  
x 222 pcc xT













                                                   (2-25) 



















c TTT ==   
 
⎥⎥
⎥⋅− + 0sin)1(s bjmb αα  
⎡ −⋅− + cossin)1( jm αα
bα ：噛合い圧力角
：内歯車が駆動なら 0，遊星歯車が駆動なら 1 
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                                                              (2-29) 
外歯車対の場合次式で与えられる． 
⎥⎦
⎤1ce 0A                                                   (2-27) 
⎥⎦
⎤⎢⎣
⎡== 22 cec TT
⎥⎥⎢






111 xTx pp =  
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1x ， 2x ：全体座標系から見た駆動軸




































： 番遊星の中心線と全体座標系のi yiθ 軸が成す角（図 2-13 参照） 
外歯車対の場合次式で与えられる． 
                                                           (2-33) 











p TTT ==  
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 c1*＼] +*1q& [＼k1*＼] 1q ( )[ ]Δ//+Δ/= &nTT* CfD－Φf 111  [＼m1*＼] ＼+*1q&& [
[＼m2 ＼] 2q&& [＼c2*＼] ＼k2*＼] + +*2q& [ 2q ( )[ ]Δ//+Δ/+= &nT CfT* Df 22 2Φ  * *
                                                             (2-35) 
･･･････････････････････････ ････ 






(a) ≧0 なら正歯面当たりである． 







+*nq& [ +*nq& [ nq *nf=  
面および歯面分離の判定    
いは歯面が分離しているかの判定は次の
 21 aa xx −







lf liΔ の非線形的な相互関係，及び歯面間すきま iεた の結














































































njif 11112111 ,,,,,,,, ΔΔΔΔΔ LLL
f knkjkikkk ΔΔΔΔΔ ,,,,,,,,
lnljlilllf
21 LLL
ΔΔΔΔΔ ,,,,,,,, 21 LLL













εεεεε ,,,, LL,,, 21 L
i→
mfff −−− ,,, 21 L
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   [ ]rrrTr zyx ΔΔΔ=Δx  
rΘΔ ：回転座標
  [ ]zryrxrTr ΔΘΔΘΔΘ=ΔΘ  
xΔ  ：静止座標系で定義されるセンターとスリーブ間の相対変位ベクトル
  [ ]zyxT ΔΔΔ=Δx  
ΘΔ ：静止座標系で定義されるセンターとスリーブの相対角変位ベクトル 
   [ ]zyx ΔΘΔΘΔΘ=ΔΘ  T
ωT  ：座標変換行列 
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0cossin tt ωωωT  
⎤









図 3-3 に示す以下の座標系を定義する．局所座標系と全体座標系は回転座標系とする． 





























































































































                          (3-4) 
(3-4)式を(3-3)式に代入し， 番歯の 個の荷重点について変位の適合条件を表わすと次の
ようになる． 
                                   (3-5) 
 ここで， 
： 番歯の歯のたわみの影響係数行列 
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                           (3-7) 
 
                                   (3-8) 
 
                          (3-9) 
 













































































[ ]imiiTi fff L21=f  
[ ]111 L=Tih  
[ ]imiiTi εεε L21=e  



















































































[ ] [ ]TnTTT hhhh L21=  
[ ] [ ]TnTTT ffff L21=  














































































                                   
(3-14)式はコンプライアンスが対角行列なので１歯毎に独立に計算できるため効率が良い．
)式および(3-14)式は図 3-5 に示す手順で解く．図 3-5 に示す手法は軸変形ベクトル
式は行列 元が巨 あるためシンプレックス法では効率が悪い．
⎡C











fSw  (3-15) 
[ ]w(3-12
をパラメータとして繰り返し計算する手法である．[ ]w の初期値と，[ ]w を変更した後の荷
重ベクトル [ ]1f の初期値は零とする．[ ]w を変更する前の荷重ベクトル [ ] 0f と変更後の荷重
クトル が許容される精度内に収まるまで[ ]1f [ ]wベ を図 3-5に示すフローに従って計算を行
う． 
 本手法により，5000×5000 メッシュで計算時間が従来１日か 約１０  ら 分に短縮された．
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図3-5 計算方法
[ ]w軸変形ベクトル と荷重ベクトル の初期値を次のように設定する。[ ]1f
[ ] [ ] 0,0 1 == fw
変位の適合条件と力の釣合い式を解いて荷重ベクトル を求める[ ] 0f
[ ][ ] [ ] [ ] [ ] [ ]wahfc +−≤+− εΔ0
[ ] [ ] 0fhF T=





[ ] [ ][ ] 0fSw =
[ ] [ ]0ff =
荷重ベクトル を に置き換え 。
1







センターとスリーブ間の 軸回りの相対角変位がrx xrΔΘ ，および 軸回りの相対角変位
が の時に 番歯の任意の
ry
yrΔΘ i j点に発生する歯すじ方向変形量 および は図 3-6 よ
り次式のようになる． 
 
                          (3-16) 







αcossin ⋅Θ⋅= iHxjiHxj sa  
αcossin ⋅Θ⋅= iHyjiHyj sa  
55 
 js ：歯端から j点までの距離 
α ：圧力角 








Hy θsin⋅ΔΘ=Θ                                    (3-19) 
( )12 −= i
z
































i j点に発生する歯たけ方向変形量a およびa は図 3-7 より次式のよう
になる． 
     




αsinsin ⋅Θ⋅= iSxjiSxj sa                               (3-21) 
αsinsin ⋅Θ⋅= iSyjSyj sa
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rx rxΔ ，および 軸方向の相対変位がry ryΔ
は図 3-8 より次式のようになる． の時に番歯に発生する変形量 exa および eya
i i
( )αθ −⋅Δ−= ii x sin                                (3-25) rexa     


















                         (3-27) 
， ， は 番歯の






zgf i j点における ， および 方向の力 ， および を
個の荷重点について足し合せて得られる． 
は歯のたわみによって発生する力なので次式で与えられる． 

















ii ff =                                 (3-2
i および i は歯面のすべりによって生ずる摩擦力である．摩擦係数を
j
ygjf zgjf μ とすれば次式
で与えられる． 
( ){ } ( ) ( ){ } ( )[ ]iiHxijriiHyijrijiygj ssyssxsignff θαθαμ −Θ⋅−+Δ−−Θ⋅−+Δ⋅⋅±= sincos 00
                                                     (3-29) 
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[ ]iyrixrijizgj signff θθμ cossin ⋅ΔΘ+⋅ΔΘ−⋅⋅±=                           (3-30) 
 ここで， 
























































モーメント ， および  は１つの歯に作用する曲げモーメントが歯の両端か
        
ib iiM                                   


































 3.2.7 歯車継手の等価減衰 
ばねおよびダッシュポット部の変形により生じる内力は次式で与えられる． 
                                      (3-38) 
と
kxxcf i += &


















c ⋅⋅= ωπ                                
 ここで， 
ヒステ 積gS ：歯車継手の リシスループの面  
gX ：振動振幅 
60 



































































































示す諸元で，摩擦係数 0.15 の条件で曲げモーメントのヒステリシスを描くと図 3-10 のよう
になる．図 3-8 より x 軸回りと yを与えると x軸回りに角変位 xrΔΘ 軸回りにモーメントが
生じる．また， x軸回りと 軸回りのヒステリシスの方向が逆なので等価減衰項について
次式を得る． 
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                               (3-43) 
(3-42)式，(3-43)式より曲げモーメントは次のようになる． 











































































































































tcc ωθθω 2sin′=                               (3-46) 
tcc ωθθω 2cos′=′                               (3-47) 
tktck ωωω θθθω 2sin2cos ′−′=                                     (3-48) 
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3.3.2 歯車継手のせん断特性 
今，せん断力を全体座標系で次式のように置く． 
                             (3-50) 









































方向と yx xΔ を与えると x方向に相対変位 r 方向に力が生じる．
また， を与えた時のrxΔ y方向力と ryΔ を与えた時の x方向力についてヒステリシスの方向
が逆なので等価減衰項について次式を得る． 

























































-0.02 -0.01 0 0.01 0.02
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 一方，(3-43)式と同様に摩擦係数 0 でせん断力を評価する剛性項について次式を得る． 
                            (3-52) 
(3-51)式，(3-52)式よりせん断力は次のようになる． 
                        (3-53) 
さらに(3-53)式を静止座標系に変換すると以下に示すせん断のロータダイナミクス特性
を得る． 














































































































歯形誤差を図 3-14 に示す． 
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3.4.3 せん断力の検証 
図 3-16 にトルクを変化させた時のせん断力を示す．図において横軸はセンターギャップ












































































































































































































































































第 3 章  歯車対の剛性および振動減衰の非線形特性解析 
 















] Heinz，R.“Untersuchung der Zahnkraft und Reibungsverhaltnisse in 
Zahnkupplungen ”，Konstruktion 30-12（1978）,483. 
 
[2] 山内,染谷，”歯車継手の研究 ”，日本機械学会論文集，45-399，C（昭 54），1277 
 
71 
